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Resumen — Los acoplamientos dentados son componentes mecanicos que permiten transmitir el par entre arbo-
les desalineados mediante dientes igualmente espaciados. Por ejemplo, se emplean en maquinas de aplanado pa-
ra transmitir potencia desde la caja de engranajes principal a los rodillos de aplanado. El pequefio tamafio de los
rodillos disminuye el espacio entre los acoplamientos dentados causando desalineaciones de hasta 7°. En condi-
ciones alineadas, todos los dientes asi como toda la superficie del flanco del diente estan en contacto, mientras
que en condiciones desalineadas, solo algunos dientes y parte del ancho del diente estan en contacto, lo que ge-
nera un comportamiento de carga complejo y una vida 1til reducida. Los modelos de dimensionado de acopla-
mientos dentados clasicos que todavia son ampliamente utilizados cuando se diseflan dichos acoplamientos,
consideran la desalineacion para estimar el nimero de dientes en contacto (entre los que se reparte la carga), pe-
ro no tienen en cuenta la rigidez del diente y el par aplicado. Por lo tanto, las tensiones generadas y, en conse-
cuencia, el célculo de vida a fatiga, es impreciso. En el presente trabajo se ha desarrollado un modelo de ele-
mentos finitos de un acoplamiento dentado esférico y se han analizado los efectos de la desalineacion y el par en
el nimero de dientes en contacto y en la tension en el pie del diente. Ademas, se han realizado ensayos experi-
mentales de fatiga y se han correlado las predicciones numéricas con dichos resultados.
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1. INTRODUCCION

Los acoplamientos dentados (también conocidos como ejes estriados) son componentes mecanicos que
permiten transmitir el par entre arboles por medio de dientes igualmente espaciados circunferencialmente.
Estos acoplamientos consisten en una seccion del eje con dientes externos que se adapta a una seccion del
eje de dientes internos. Son componentes comunes en maquinaria rotativa, y se usan a menudo para
transmitir grandes pares. Ofrecen una serie de caracteristicas beneficiosas entre las que se incluyen la
reversibilidad, la autoalineacion, la facilidad de montaje y desmontaje, la capacidad de operar a altas ve-
locidades y la capacidad de acomodar desalineaciones angulares mediante el uso de dientes abombados.
Los dientes de los ejes estriados son muy similares en geometria a los dientes de un engranaje: las super-
ficies de contacto estdn ambas definidas por una curva o perfil evolvente (o involuta). La geometria basi-
ca del diente se define por tres parametros: el angulo de presion, el nimero de dientes y el mdédulo. Las
estrias estandar (ANSI B92.2M o ISO 4156) usan valores de angulo de presion de 30°, 37.5° ¢ 45°. Sin
embargo, en aplicaciones especiales cuando hay alta desalineacion y el acoplamiento debe permitir cierto
deslizamiento axial, también se utilizan angulos de presion mas pequeiios (14.5°, 20° 6 25°). En el caso
de los acoplamientos dentados utilizados en las maquinas de aplanado y estudiados en esta investigacion,
se usa un angulo de presidon de 30° para disminuir las fuerzas de friccion. Estos acoplamientos dentados
también se caracterizan por su capacidad para absorber altas desalineaciones (hasta 10°) lo que conlleva
que tengan forma esférica y dientes con grandes abombamientos (ver Fig. 1).

Una de las principales diferencias entre los acoplamientos dentados y los engranajes es que, en los aco-
plamientos dentados, la carga se comparte entre varios dientes, mientras que en los engranajes se puede
dividir entre 2 6 3 [1]. Ademas, en condiciones alineadas, toda la superficie del flanco del diente esta en
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Fig. 1. Geometria del acoplamiento dentado estudiado.

contacto, mientras que en condiciones desalineadas, solo una parte del ancho del diente esta en contacto,
generando un comportamiento de carga complejo [2].

Los primeros modelos de carga de acoplamientos dentados, pero que todavia se emplean al disefiar di-
chos acoplamientos, suponen la cantidad de dientes en contacto en funcion de la desalineacion [1, 3-4].
Sin embargo, estos modelos no tienen en cuenta la rigidez del dentado, el par aplicado y los errores de
fabricacion, los cuales producen que el engrane de los dientes del acoplamiento estriado sea secuencial.
Por lo tanto, las tensiones calculadas los modelos clasicos pueden ser subestimadas. Recientemente, se
han realizado varios estudios para tener en cuenta la rigidez del diente y los errores en el espaciado de los
dientes [5-7]. Sin embargo, solo se aplicaron en desalineaciones relativamente pequefias (aproximada-
mente hasta 1°) en comparacion con el caso estudiado en esta investigacion (hasta 7°).

Por lo tanto, en el presente trabajo se ha desarrollado un modelo de elementos finitos para analizar el
efecto de la desalineacion angular (hasta el 7°) en acoplamientos dentados abombados. Gracias a este
modelo, se ha podido analizar y comparar el nimero de dientes en contacto obtenido numéricamente con
los valores tradicionales para varias condiciones de par y desalineacion. Una vez analizado el nimero de
dientes en contacto, se ha procedido a calcular las tensiones en el pie del diente y predecir a partir de las
mismas la vida a fatiga. Por ltimo, se ha realizado un trabajo experimental para validar dichas prediccio-
nes de vida.

2. MODELO DE ELEMENTOS FINITOS

2.1. Geometria del acoplamiento dentado

El acoplamiento esférico seleccionado tiene 13 dientes, modulo de 3 mm y angulo de presion de 30°. La
geometria inicial del eje antes de tallar los dientes del acoplamiento dentado tiene la siguientes caracteris-
ticas (ver Fig. 1): d, =40 mm, / =25,7 mm, »; =37 mm y r, = 21 mm. El material del acoplamiento es un
acero 15NiCrl1 cementado y templado, con una tension limite de rotura de 1010 MPa, limite elastico de
735 MPa y una tension limite de fatiga de 520 MPa. El juego circunferencial entre el dentado exterior e
interior es de 2°, medido en condiciones alineadas.

2.2. Mallado

La geometria del acoplamiento dentado abombado empleado para desarrollar los modelos de elementos
finitos, ha sido generado a partir del escaneado de las piezas prototipo mediante una maquina de medicion
de coordenadas 3D Mitutoyo BHN710 con un palpador de 0,75 mm. Se han escaneado tanto el dentado
interior como el exterior y se ha generado la malla del modelo FEM (ver Fig. 2). Se pueden distinguir tres
zonas significativas: a) seccion minima del eje, b) inicio del dentado y ¢) diametro de referencia.
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Fig. 2. Mallado del acoplamiento dentado donde se distinguen tres zonas: a) seccion minima del eje; b) inicio del dentado y
¢) diametro de referencia.
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Fig. 3. Modelo de EF del acoplamiento dentado abombado.

2.3. Propiedades de material, condiciones de contorno y casos de estudio

Se ha definido un modelo de material elastico-lineal con mdédulo de Young de 210 GPa y modulo de
Poisson de 0,33. Por otra parte, se han introducido conectores rigidos entre el dentado exterior y el centro
de la parte esférica del conector donde se aplican las condiciones de contorno del acoplamiento. Con el
mismo objetivo, también se han introducido conectores rigidos entre el extremo del dentado interior y un
punto coaxial a la parte de dentado interior (ver Fig. 3).

El modelo consta de dos casos de carga: en el primer caso de carga, el acoplamiento de dentado interno
solo puede girar sobre su eje de rotacion (eje z) y la parte de dentado externo gira respecto al eje y hasta
alcanzar la desalineacion seleccionada. Una vez conseguida la desalineacion del caso de estudio, en el
segundo caso de carga, a la parte de dentado externo se le restringe el movimiento y se aplica el par al
dentado interior. La condicion de contacto se calcula en ambos casos de carga.

Se han analizado 32 condiciones diferentes en total: 4 cargas diferentes (250 Nm, 500 Nm, 750 Nm y
1000 Nm) y 8 desalineaciones (0°, 1°, 2°, 3°,4°, 5°, 6°y 7°).
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3. CALCULO DE VIDA A FATIGA

1.1.  Calculo de vida a fatiga

El caso de los acoplamientos dentados se trata de un caso de carga de fatiga R=0, es decir, cada diente
parte de un estado de tension nula, se carga hasta la tension maxima y se vuelve a descargar, siendo la
tension media la mitad de la tension maxima. Ademas, para el calculo de vida a fatiga, hay que tener en
cuenta que por cada revolucion cada diente sufre dos ciclos de fatiga [9]. Para el calculo de la tension
equivalente de fatiga (o.,) se ha utilizado el criterio de Goodman (ecuacion 1):

Og , Om

g Tw (1
donde o, es la tension alterna, o, es la tension media y o, es la tension limite de rotura del material (en
este caso 1010 MPa [10]).

Una vez calculada la tension equivalente, se puede calcular la vida a fatiga a partir de la curva S-N (o
curva de Wholer) del material corregido por el coeficiente de correcion de fatiga del componente. En este
trabajo se ha empleado la curva de material para aceros de cementacion con un limite de fatiga (oy,,) de
520 MPa para 2-10° ciclos [10] (ecuacion 2).

o(N) = (%)K @

Oeq

donde N es el numero de ciclos, ND es el namero de ciclos a fatiga (2-10° ciclos) y K es el exponente de
Basquin de la curva de Wohler (en este caso K=6 [10]). Asimismo, como comparativa, también se han
empleado expresiones clasicas para estimar la curva SN de material (o, (NV=1€6) = 0,5 0, y 0 (N=1e3) =
0,90, [11].

En cuanto al coeficiente de correccion de fatiga, se ha obtenido un valor final de 0,77 como combina-
cion de los diferentes factores seleccionados, tal y como se muestran en la tabla 1.

Tabla 1. Coeficientes de fatiga empleados [11].

C;: calidad superficial 0,7
Cy: dimension y geometria 1
C: condicion de trabajo 1,25
Cy: confiabilidad (90%) 0,89
_ Cy: tratamiento superficial 1

4. PROCEDIMIENTO EXPERIMENTAL

Los ensayos de vida a fatiga de los acoplamientos han sido realizados en un banco de ensayos compues-
to por dos motores Leroy Somer CPLS200M0608 de 176 kW (Npax: 8000 rpm, Pary.,: 1,2 kNm): uno
funcionando como accionador y el otro como carga (control de velocidad y control de par, respectivamen-
te). Por cada ensayo se han testeado 2 pares de acoplamientos dentados. El acoplamiento dentado se ha
montado entre los 2 motores posicionados paralelamente y con una desalineacion de 7° (ver Fig. 4). Du-
rante los ensayos se han captado en todo momento el par transmitido mediante un transductor de par
(TorqueTrak 10K) y las temperaturas de los dos acoplamientos ensayados mediante termopares de fric-
cion tipo K.

Los ensayos de validacion de los acoplamientos abombados se han seleccionado a 900 Nm y 600 Nm.
Estas condiciones han sido seleccionadas para testear en una condicion cercana a la vida infinita y otra
cercana al limite de plastificacion (tal y como se constatara en la seccion de resultados). Todos los ensa-
yos han sido realizados a 200 rpm para minimizar el calentamiento (y evitar problemas de gripado) y la
lubricacion seleccionada ha sido grasa de consistencia NLGI2 con aditivos EP (extrema presion) para
minimizar el desgaste tal y como se ha observado en un reciente trabajo [12]. Cada condicion ha sido
repetida en 4 ocasiones.
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Fig. 5. Numero de dientes en contacto (C) segun Henriot [3], Mancuso [4] y valores del resultado del modelo de elementos
finitos.

Con el objetivo de identificar la rotura del diente de los acoplamientos, se han inspeccionado el estado
de los mismos cada 10’ ciclos (o al detectarse variaciones abruptas de par o temperatura).
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5. RESULTADOS

5.1. Numero de dientes en contacto

Con el objetivo de determinar el niimero total de dientes en contacto en el modelo de elementos finitos,
se ha analizado la deteccion de contacto entre componentes. La Fig. 5 muestra una comparacion de los
valores de la fraccion del nimero total de dientes en contacto (C) obtenidos bajo diferentes condiciones
de par y desalineacion. Asimismo, también se muestran los valores recogidos de la literatura a modo
comparativo.

Se puede observar que al aumentar la desalineacion de los acoplamientos, el nimero de dientes en con-
tacto disminuye mientras que al aumentar el par, aumenta. Estos efectos estan en concordancia con obser-
vaciones previas en la literatura (p. ¢j. [5]). Sin embargo, comparando los valores de C obtenidos por
simulacion con los valores empleado por los modelos de calculo clasicos, se observa que estos ultimos
son mas bajos, lo que da lugar a una sobreestimacion de las tensiones y por lo tanto a un sobredimensio-
namiento de los acoplamientos. También es destacable que debido a la geometria y a la holgura inicial,
todos los dientes estan en contacto hasta una desalineacion de 3° para los pares mas elevados.

Por otra parte, se observa que la cantidad de dientes en contacto depende del par transmitido. En todas
las condiciones de desalineacion, el nimero de dientes en contacto aumenta cuando el par aumenta. Los
métodos de calculo clasicos no consideran este efecto por lo que sobreestiman las tensiones calculadas.

5.2. Tensiones en el pie

La Fig. 6 muestra el mapa de contorno de las tensiones de Von Misses para todos los dientes (1 a 13) y
desalineaciones (0° a 7°) a 250 Nm (se ha seleccionado esta condicion de par ya que muestra la mayor
variacion de dientes en contacto y ademas es representativo del resto de los casos analizados).

Analizando los mapas de tensiones bajo diferentes desalineaciones se observa que el numero de dientes
en contacto varia seglin la desalineacion, tal y como se ha mencionado en el apartado anterior. Se observa
que las tensiones que afectan a los dientes con contacto son todas diferentes, indicando que las cargas
soportadas por estos no son iguales en todos ellos. Sin embargo, estos mapas muestran el estado tensional
en un instante, pero durante el ciclo de carga los dientes pasan por la situacion tensional de los demaés
dientes, desde tension nula a la tension maxima.

A medida que aumenta la desalineacion se observa que los puntos de contacto se alejan del plano de re-
ferencia (zona c de la Fig. 2), haciéndose mayor la distancia recorrida por el punto de contacto. Este he-
cho hace que los acoplamientos dentados muestren dos zonas de contacto diferenciadas en grandes desa-
lineaciones.

Por otro lado, también se observa como las tensiones en el pie del diente solo se mantienen hasta el
punto de contacto, siendo nulas a partir de ellas. Esto repercute en la estimacion del ancho de cara efecti-
vo, ya que es dependiente de la desalineacion.

Finalmente, se puede constatar que la seccion critica del acoplamiento esta aproximadamente a 31 mm
(muy cercano al punto b de la Fig. 2) dado que las tensiones maximas se localizan en este punto y por lo
tanto es el punto susceptible de inicio de la grieta que originara el fallo por fatiga.

Una vez analizados los mapas de tensiones en las diferentes condiciones de par y desalineacion, se han
extraido las tensiones maximas en el pie del diente. Esta tension maxima se ha utilizado posteriormente
para el calculo de vida a fatiga tal y como se ha descrito en el apartado 3.2. La Fig. 7 muestra los valores
maximos de tension calculados con el modelo de elementos finitos en todas las condiciones estudiadas.
Se observa que a medida que aumenta la desalineacion, las tensiones maximas aumentan como conse-
cuencia de menor numero de dientes en contacto.

5.3. Vida a fatiga

La Fig. 8 muestra el estado de uno de los acoplamientos dentatos tras el ensayo de fatiga. La rotura es
claramente debida a la fatiga como asi demuestran los signos de iniciacion y propagacion de la grieta.
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Fig. 7. Tensiones maximas de Von Mises para diferentes condiciones de par y desalineacion.

Fig. 8. Rotura de dientes en acoplamientos dentados debido a la fatiga del pie del diente.

Tal y como se ha observado en los valores de tensiones, la grieta comienza cerca de la zona de comienzo
del diente (punto b de la Fig. 2) que es el punto donde mayor concentracion de tensiones tiene lugar, tal y
como se ha visto en la Fig. 6.

En la Fig. 9 se puede observar el diagrama de Haigh con el criterio de Goodman modificado para esta-
blecer la zona de vida infinita a fatiga de este componente. Se puede apreciar que los puntos ensayados
experimentalmente (600 Nm y 900 Nm) estan respectivamente cerca de la zona de vida infinita asi como
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Fig. 9. Diagrama de Haigh con el criterio de Goodman modificado y situacion tensional de los puntos experimentales.
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Fig. 10. Diagrama S-N de componente y resultados experimentales de vida a fatiga.

de la zona de plastificacion del material. Precisamente por esta razon se han seleccionado estas dos condi-
ciones para tener esas dos condiciones extremas para la validacion experimental del modelo desarrollado.

En la Fig. 10 se pueden observar las vidas y tension equivalente calculados para todos los ensayos ex-
perimentales junto con las curvas S-N de componente, tanto obtenido de bibliografia como mediante el
empleo de la teoria clasica de fatiga. Se puede constatar que la prediccion de vida con la curva de material
obtenido de bibliografia a partir de las tensiones obtenidas de los modelos de elementos finitos se adecua
a la vida experimental de los ensayos de fatiga. En el caso de 600 Nm, la prediccion es de 3,41-10° ciclos,
mientras que los ensayos estan en el rango 2,7-10° — 3,92-10° ciclos. En el caso de 900 Nm, la prediccion
es de 1,64-10° ciclos y los ensayos estan en el rango 1,38:10° — 1,65-10° ciclos. Por lo tanto, se puede
concluir que la prediccion del modelo es muy precisa para las condiciones estudiadas.
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6. CONCLUSIONES

En este trabajo se ha desarrollado un modelo de elementos finitos para predecir el estado tensional de
un acoplamiento dentado esférico que ha servido para realizar el calculo de vida a fatiga. Las principales
conclusiones extraidas del estudio se enumeran a continuacion:

e La cantidad de dientes en contacto ha sido determinada para varias condiciones de desalinea-
cion y par. Se ha constatado que el nimero de dientes en contacto es dependiente de la desali-
neacion y el par aplicado.

e Los valores clasicos empleados para el numero de dientes en contacto subestiman los dientes

reales en contacto para estas aplicaciones de alta desalineacion que resultan en una sobreesti-
macion de la tension calculada.

e A medida que aumenta la desalineacion, los puntos de contacto se alejan del plano de referen-
cia, diferenciandose dos zonas de contacto y afectando al ancho de cara efectivo que soporta el
par.

e Los ensayos experimentales de vida a fatiga de componente han mostrado una buena correla-
cion con las predicciones de vida realizadas a partir de las tensiones extraidas de los modelos de
elementos finitos.

e La posicion del inicio de la grieta observado en los acoplamientos ensayados, se corresponde

con la posicion de las tensiones maximas en el pie del diente de los modelos de elementos fini-
tos y a su vez es cercana al inicio del diente (punto b de la Fig. 2).
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